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Висновки. 1. Після проведених досліджень можна стверджувати, що найкращим в якості 
силової установки для випробувального стенда запобіжних механізмів є гідравлічна силова уста-
новка, яка дає можливість плавного регулювання крутного моменту, швидкості обертання вихід-
ного вала, реверс обертання. 

2. Досліджувана конусна фрикційно-запобіжна муфта залежно від співвідношення величини 
кута нахилу твірної конуса і кута тертя, може бути самогальмівною. 

3. Кут нахилу твірної конуса півмуфти повинен знаходитися в межах α ≥ 7–16°, залежно від 
матеріалу фрикційних частин, наявності змащувальних матеріалів у зоні контакту, кутової 
швидкості муфти та жорсткості підтискної пружини. 
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Використано підпрограму Solid Motion для моделювання динаміки зрівноважування 
ротора на симетричних пружних опорах  двома вібраційними демпферами.  

Solid Motion subprogram is used for the design of dynamics of balancing of rotor on 
symmetric resilient supports by two oscillation dampers.  

Вступ. Ротори, які застосовують в машинах, переважно не є абсолютно зрівноважені , отже, є 
джерелом шкідливих вібрацій. Для зрівноважування роторів, в яких під час обертання змінюється 
дисбаланс, використовують пасивні балансири. Конструкцію, принцип дії і динаміку пасивних авто-
балансирів досліджували в [1–6]. Однак через проведення досліджень в аналітичному вигляді в роботах не 
вдалось дослідити низку задач, пов’язаних із дослідженням перехідних процесів системи, підбором 
величин параметрів системи, що забезпечують настання балансування за мінімальний проміжок часу 
тощо.  

У цій роботі розглянуто комп’ютерне моделювання й аналіз динаміки ротора з конструк-
тивною особливістю, що зрівноважується на ходу двома вібраційними демпферами (рис. 1 і 2). При 
цьому досліджується вплив функціонування вібраційних демпферів на швидкість настання 
автобалансування. Для цього використовується програма Solid Works (SW) корпорації Dassault 
Systemes (США) і її модуль, Motion. 

Зазначимо, що програма Solid Works дає змогу моделювати динаміку зв’язаних абсолютно 
твердих тіл, зокрема підйомних механізмів, жорстких роторів разом з демпферами. 

Наприклад, ця програма дає змогу в єдиному інтерфейсі користувача: проектувати об’єкт, що 
складається з безлічі деталей; досліджувати його динаміку в припущенні про абсолютну жорсткість 
окремих деталей; досліджувати міцність окремих деталей у припущенні про їх деформівність. 
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Необхідно також зазначити, що подібні задачі можна розв’язати із використанням програм 
Matlab/Simulink, Adams, Рrо/ENGINEER, UNIGRAPHICS, CATIA тощо. 

Опис моделі автобалансування ротора з демпферами. Розрахункова схема системи авто-
балансування вала-барабана показана на рис. 1. Система автобалансування складається з вала 1, 
барабана 2, двох втулок 3, двох демпферів 4. На рис. 2 наочно показано систему автобалансування 
вала-ротора. Нижче наведено основні характеристики та параметри головних деталей системи 
автобалансування: 

1. Вал: довжина – 450 мм; діаметр – 12 мм; маса – 0,051 г; координати центра мас стосовно 
власної системи координат х=0 мм, у=0 мм, z=0 мм. Вал вибраний з таких міркувань: мінімальні 
маса і розміри забезпечать якнайменший вплив на результати досліджень. 

2. Барабан: довжина – 150 мм; діаметр – 160 мм; маса – 2,33 кг; координати центра мас стосовно 
власної системи координат х=0 мм, у=-13,65 мм, z=0 мм. Незрівноважена маса становить 30 % . 

3. Втулки: довжина, висота, ширина – 40 мм, маса – 0,054 кг, координати центра мас 
стосовно власної системи координат х=0 мм, у=0 мм, z=0 мм. 

4. Демпфери: довжина, висота, ширина, – 20 мм, маса – 0,2 кг, координати центра мас 
стосовно власної системи координат х=0 мм, у=0 мм, z=0 мм. 

 

 
Рис. 1. Розрахункова схема системи автобалансування вала (незрівноваженого ротора) 

 

 
Рис. 2. Моделювання системи автобалансування вала (незрівноваженого ротора)  

підпрограмою Motion пакета Solid Works 
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Комп’ютерне моделювання системи автобалансування підпрограмою Motions. Систему 
автобалансування вала-барабана обробляли додатком підпрограми Motion пакета Solid Works (на 
рис. 1 зображена розрахункова схема та на рис. 2 – робоче вікно програми). Прогин вала від сил 
ваги під час моделювання не враховували. Кінці вала встановлювали на симетричні пружні втулки з 
коефіцієнтом пружності по осях  Y, Z, с = 3 Н/м. У підпрограмі Motion зв’язок між втулкою і валом 
імітують втулки з відповідними жорсткостями. До втулок і демпферів симетрично приєднані 
пружини і амортизатори, які імітують пружну і демпфувальну складові. Пружини: діаметр витка – 
10 мм; діаметр дроту – 1 мм; кількість витків – 10; жорсткість – 0,2 Н/мм. Коефіцієнт демпфування 
амортизатора к=0,02 Н٠с/мм. Демпфери мали можливість переміщатись тільки вертикально. Інші 
параметри системи: швидкість обертання ротора – Ω=2000 град/c, l=390 мм. Як основний 
досліджуваний параметр було вибрано відстань r між нерухомою статичною віссю обертання 
ротора  і центром мас системи вал-барабан (у стані спокою дорівнює 13,46 мм). У роботі 
застосовано дві зв’язані з ротором системи декартових координат oxyz  і o1x1y1z1. Система 
координат o1x1y1z1 зміщена  щодо системи oxyz вздовж вертикалі на величину екцентриситету е. 
Система координат oxyz проходить через центри опор вала-барабана (ротора). Переміщення в 
напрямі осей х і х1 є незначні і ними нехтуємо. Переміщення  осей oxyz в напрямах y і  z 
визначаються величинами uy і  uz, а повороти довкола цих осей – величинами ϕy і  ϕz.  Відповідно 
для осей o1x1y1z1 лінійні і кутові переміщення визначаються величинами uy1, ux1, ϕy1, ϕz1. 

Для малих параметрів лінійних і кутових переміщень зв’язок між переміщеннями осей oxyz  і  
o1x1y1z1 мають вигляд  
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де γ  – параметр, який характеризує кутове зміщення між осями координат oxyz і o1x1y1z1.  
Диференціальні рівняння руху дебалансного вала-барабана (незрівноваженого ротора) щодо 
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де М – маса вала-барабана; yP  і zP  – відповідні проекції прикладених до вала-барабана зовнішніх 

сил; І, І1 – моменти інерції вала (незрівноваженого ротора) довкола осей ох і о1х1; 1yL  і 1zL  – 

вектори моментів зовнішніх навантажень довкола центра інерції вала-барабана. 
На коливання системи незрівноваженого ротора впливає динамічний гасник коливань масою 

т1 з коефіцієнтами жорсткості с1 і демпфування к1. 
Позначимо через )(PlA  оператор динамічної податливості вала (незрівноваженого ротора) у 

місцях його пружного закріплення (точки А). Дія динамічного гасника коливань зводиться до появи 
додаткової реактивної сили )(tR , яка передається від нього до місць пружного закріплення вала 
(незрівноваженого ротора) (точки А). 

Переміщення вала (незрівноваженого ротора) )(tz  у місцях його пружного закріплення з 
урахуванням дії динамічного гасника коливань 

                                                       )()()()( 0 tRPltztz A+= ,                                                          (3) 

де )(0 tz  – вібраційне переміщення точок пружного кріплення вала (незрівноваженого ротора) під 
дією зовнішнього обертального навантаження. Коливання цих самих точок, як точок кріплення 
динамічних гасників коливань, можуть бути виражені через динамічну податливість )(PlA  цих же 
точок динамічних гасників коливань 

).()()( 1 tRPltz −=                                                                  (4) 
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Виключаючи з (3), (4) величину )(tR , одержимо 
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де )( ph – оператор, який зв’язує вібраційне переміщення точки А до і після встановлення 
динамічного гасника коливань. 

Нехай точки пружного кріплення вала (незрівноваженого ротора) коливаються за 

моногармонічним законом tiehtz ω
00 )( =  і tiehty ω

00 )( =  з відомою амплітудою 0h  і частотою ω, то 

коливання у вертикальній площині мас т1  динамічних гасників коливань з деякою амплітудою 1h  і 

цією ж частотою ω можна записати у вигляді 
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Реакція динамічного гасника коливань 
titi ehibceRtR ωω ω 0110 )()( +−==                                                           (8) 

Для визначення ефективності гасіння коливань на заданій частоті ω знаходимо співвідношення 
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Нехтуючи квадратами малих величин  – коефіцієнта в’язкого демпфування 1b  можна 
записати [2]: 
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Розв’язуючи систему диференціальних рівнянь (2) з урахуванням (7) і (8), можемо знайти 
оптимальні параметри динамічних гасників коливань для зменшення вібрації вала 
(незрівноваженого ротора). 

Тестування моделі і задачі дослідження. Побудовану модель перевірено такими тестами: 
− перевірка статичного прогину вала за відсутності обертання ротора та без і за наявності 

демпферів; 
− вивчення динаміки ротора без демпферів та за наявності і відсутності сил від  власної ваги 

ротора; 
− вивчення роботи системи з демпферами за наявності і відсутності сил від власної ваги 

ротора.  
Отримані результати комп’ютерного моделювання цілком узгоджуються з відомими резуль-

татами теорії роторних систем. Відмітимо, що вплив сил від великої ваги актуальний для горизон-
тально розташованого ротора і для вертикального ротора з одним консольно закріпленим кінцем. 

Результати комп’ютерного моделювання системи автобалансування вала (незрівно-
важеного ротора) підпрограмою Motions. Відсутність сил від власної ваги ротора. 
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Досліджували залежність відстані r від часу t обертання ротора без врахування сили його ваги. 
На рис. 3 зображено коливання ротора при непрацюючих демпферах. Видно їх явно виражений 
квазіперіодичний характер. 
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Рис. 3. Коливання ротора при непрацюючих демпферах без врахування його власної ваги 

 
У разі працюючих демпферів (рис. 4) коливання ротора без урахування його власної ваги 

гасяться  ефективно, що пояснюється високою ефективністю роботи демпферів. Основний спад 
коливань системи відбувся за час t = 9 с.   
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Рис. 4. Коливання ротора при працюючих демпферах без врахування його власної ваги 

 
Наявність сил від власної ваги ротора. Досліджувалась залежність відстані r від часу t 

обертання ротора з урахуванням його сили ваги. Напрям гравітації становив x=0, у=-1, z=0. На рис. 5 
зображено коливання ротора при непрацюючих демпферах з урахуванням його власної ваги. 

При дії сили від власної ваги ротора (рис. 5) характер коливань дещо змінюється і амплітуда 
коливань є більшою.  
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Рис. 5. Коливання ротора при непрацюючих демпферах з урахуванням його власної ваги 

 

5

10

15

20

25

30

35

40

45

50

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24

t, c

r, мм

 
Рис. 6. Коливання ротора при працюючих демпферах з урахуванням його власної ваги 

 
При працюючих демпферах (рис. 6) коливання відповідно гасяться, що пояснюється високою 

ефективністю роботи демпферів. Основний спад коливань системи відбувся за час t=9с.   

Дослідження переміщення центра мас вала (незрівноваженого ротора). Відсутність 
сил від власної ваги ротора. Досліджувалось переміщення центра мас системи вал (незрівно-
важений ротор) відносно нерухомої статичної осі обертання ротора без урахування його сили 
ваги. На рис. 7 зображено переміщення центра мас  при непрацюючих демпферах без 
урахування його власної ваги. 

При працюючих демпферах (рис. 8) добре видно, що переміщення центра мас відбувається за 
сталішими траєкторіями, які незначно відрізняються між собою.  
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Рис. 7. Переміщення центра мас вала (незрівноваженого ротора)  
при непрацюючих демпферах без урахування його власної ваги  
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Рис. 8. Переміщення центра мас вала (незрівноваженого ротора)  
при працюючих демпферах без урахування його власної ваги 

 
Урахування сил, зумовлених власною вагою ротора. Досліджувалось переміщення центра мас 

системи вал (незрівноважений ротор) відносно нерухомої статичної осі обертання ротора з урахуванням 
його сили ваги. На рис. 9 зображено переміщення центра мас  при непрацюючих демпферах з 
урахуванням його власної ваги. Траєкторії руху є дещо здеформованими у вертикальному напрямі 
внаслідок дії сили тяжіння, зумовленої власною вагою вала (незрівноваженого ротора). 

При працюючих демпферах (рис. 10) видно, що переміщення центра мас відбувається по 
більш сталих траєкторіях, але вони більше розсіяні, ніж без урахування власної ваги вала.  
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Рис. 9. Переміщення центра мас вала (незрівноваженого ротора)  
при непрацюючих демпферах з урахуванням його власної ваги 
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Рис. 10. Переміщення центра мас  вала (незрівноваженого ротора)  

при працюючих демпферах з урахуванням його власної ваги 
 
Створена модель ротора дає змогу проводити числові експерименти з симетричним, статично 

незрівноваженим ротором, встановленим на ізотропних пружних опорах. 

Висновки. 1. Створено модель вала (незрівноваженого ротора) на пружних опорах, що 
зрівноважується на ходу двома вібраційними демпферами, і показано можливість моделювання 
динаміки системи в модулі Motion програми SW. 
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2. Встановлено, що сили тяжіння, зумовлені власною вагою, негативно впливають на зрівнова-
ження системи вала (незрівноваженого ротора) у разі горизонтально розташованого ротора. 

Програма SOLID WORKS з модулем MOTION дає змогу досліджувати незрівноважені ротори, 
центр мас яких зміщений відносно двох осей oz і  oy і є предметом наших подальших досліджень.  
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Стосовно розрахунку термонапруженого стану ізотропних просторово криво-
лінійних стрижнів довільного поперечного перерізу виведена система диференціальних 
рівнянь на температурні аналоги поздовжньої сили і згинальних моментів, коли на 
бічній поверхні стрижня теплообмін із зовнішнім середовищем відбувається за законом 
Ньютона. 

In relation to research of the termoelastic state of spatially-curvilinear bar arbitrary cut 
the system of differential equalizations is got on the temperature analogues of longitudinal 
force and bend moments, when on lateral surface of bar a heat exchange with an external 
environment takes a place by law of Newton. 

Вступ. Аналіз напружень і деформацій у різних конструктивних елементах, які працюють 
при високих температурах, має велике значення. Від інтенсивності і характеру розподілу цих 
напружень і деформацій залежить термоміцність, термовтома, термічне випучування і інші подібні 
явища. Підвищення робочих температур деталей транспортних і енергетичних установок, а також і 
інших машин, посилило інтерес до дослідження температурних напружень і в стрижневих елемен-
тах різної геометрії – прямолінійних, криволінійних, закручених тощо; причому як при пружному їх 
деформуванні, так і на стадії пластичності і повзучості [1–5, 9]. Характерною особливістю вказаних 
робіт є те, що температурні поля досліджуваних елементів вважаються відомими (заданими). 
Очевидно, що детальніше дослідження термонапруженого стану можливе на основі підходу, який 
передбачає (на першому етапі) розв’язання відповідної задачі теплопровідності; тобто, визначення 
температурних аналогів поздовжньої сили і згинальних моментів, які входять в рівняння термо-


